The presented test results are an example of simulating determination of the hydrostatic field of the drive system and the energy efficiency of the system as a dependence on the speed and load coefficients of the hydraulic motor used in the system. The issues related to the determination of energy losses and energy efficiency of the hydraulic motor or drive system, which should be determined as dependent on the physical quantities independent of these losses, were also discussed. A Paszota diagram of the power increase in the direction opposite to the direction of the power flow, replacing the Sankey diagram of the power decrease in the direction of the power flow in the hydraulic motor or in the drive system was analyzed. Keywords: field of work, energy efficiency, drive system, hydrostatic transmission Streszczenie: Przedstawione wyniki badań są przykładem symulacyjnego określania pola pracy hydrostatycznego układu napędowego i sprawności energetycznej układu jako zależności od współczynników prędkości i obciążenia silnika hydraulicznego zastosowanego w układzie. Poruszono także tematykę związaną z określaniem strat energetycznych i sprawności energetycznej silnika lub układu napędowego, które powinny być określane jako zależne od wielkości fizycznych niezależnych od tych strat. Przeanalizowano wykres Paszoty wzrostu mocy w kierunku przeciwnym do kierunku przepływu mocy, zastępujący wykres Sankey'a spadku mocy zgodnego z kierunkiem przepływu mocy w silniku lub w układzie napędowym. Słowa kluczowe: pole pracy, sprawność energetyczna, układ napędowy, przekładnia hydrostatyczna Grzegorz Skorek
Introduction
The article presents and discusses the range of the work fields ( fig. 4 ) of the tested hydrostatic systems p=cte ( fig. 1a ) and p=var ( fig. 1b ) defined by the range of change of the speed coefficient and load coefficient of the linear hydraulic motor -cylinder and shows the overall efficiency of two compared systems ( fig. 5 ).
The research concerned two systems with a proportional directional control valve fed by a constant-capacity pump: a) using an overflow valve -a constant pressure structure p=cte ( fig. 1a) , b) using a controlled overflow valve from the cylinder's inlet conduit -variable pressure structure p=var ( fig. 1b ).
There are possibilities to reduce energy losses in elements of a system with proportional control (in the pump, in a throttling control unit and in a hydraulic motor, especially in a linear motor), and thus the possibility of increasing the energy efficiency of the system with the throttling control valve. Fig. 1 . System with a directional proportional control valve supplied by a constant capacity pump cooperating [5, 6] : a -with an overflow valve in a constant pressure system -structure p=cte, b -with a controlled overflow valve in a variable pressure system -structure p=var
The hydraulic system of the drive and proportional control of the linear hydraulic motor can be, for example, supplied with a constant capacity pump cooperating with a pressure overflow valve controlled by a pressure p2 at the outlet from the proportional directional control valve to the receiver. The variable pressure system p=var ( fig. 1b ) enables reduction of losses in the pump, in the control unit and in the hydraulic linear motor [5] .
The tested structures worked with the same parameters of the linear hydraulic motor, i.e. its load FM and speed vM.
In the variable pressure system p=var, the structural pressure and volume losses in the throttling control unit can be severely reduced, also the mechanical losses in the cylinder and the pump as well as volumetric losses in the pump. The mathematical description of losses and energy efficiency are presented in the papers [5, 6] .
Paszota diagram of increase of power in motor or in drive system opposite to the direction of power flow
Zygmunt Paszota reduces energy tests of the pump and hydraulic motor as independent elements of each hydrostatic drive only to determine the coefficients ki of pressure, volume and mechanical losses occurring in these machines, coefficients determined at the reference viscosity νn=35mm 2 s -1 .
In a hydraulic motor or drive system, the size of the power flow increases as a result of the need to balance the power of energy losses in the direction opposite to the direction of the power flow. Energy losses and energy efficiency of the motor or drive system should be presented as functions of physical quantities independent of losses. The motor speed and load are such values. However, the image of the power stream in the motor or in the drive system is still presented in the literature in the form of the traditional Sankey diagram of the power decrease in the direction of the power flow [3, 4] . [3, 4] The Sankey diagram ( fig. 2) , with reference to the energy balance of the drive system, informs that the useful (output) power Pu of the motor (drive system) results from the difference in consumed (input) power Pc and power ∆P of losses [3] : [3, 4] According to Paszota diagram ( fig. 3 ), in a motor or in a drive system, the quantity of power increases, in order to overcome the power of energy losses in the direction opposite to the direction of power flow.
Paszota diagram ( fig. 3 ) of the power increase in the motor or in the drive system opposite the direction of the power flow allows to show the influence of the useful (output) power Pu, i.e. the influence of the speed and load of the shaft or piston rod on the power ΔP of losses in the motor or in the drive system and, as a result, an increase in the power of the stream in the direction opposite to the direction of the power flow and the power consumed Pc. Paszota diagram replaces the Sankey diagram ( fig. 2 ) with the power decrease in the motor or in the drive system in the direction of the power flow. Fig. 4 presents the ranges of working fields investigated in [5] hydrostatic systems p=cte and p=var determined by the range of the change of the speed coefficient M ω and the load coefficient M M of the linear hydraulic motor -cylinder. The limits of the system's working field, in which there would be no volumetric, pressure and mechanical losses, were marked with horizontal line 1 and vertical line 2. In fact, the working fields are smaller and limited by curves 3, 4 (structure p=cte) and 5 and 6 (structure p=var). Curves 3 and 5 ( fig. 4 ) indicate the limits of the maximum load of the FM ( M M ) of the cylinder ( fig. 1, 2 ), in which mechanical losses occur (pressure losses in the cylinder channels were treated as negligibly small -k8 = 0, volumetric losses in the hydraulic cylinder were treated negligibly small too -k9 = 0), but there are pressure losses in the system's conduits. These losses increase when there is an increase in the speed of the cylinder. As a result, the system's working area, limited by lines 3, 4 and 5 and 6, are smaller than the boundary marked with lines 1 and 2. The structure of the system and volumetric losses in the pump decide on the limit marked with lines 4 and 6 -in the case of p=cte line 4 corresponds to a constant closing pressure of the overflow valve (regardless of the value of the coefficient M M ), while line 6 in the p=var system corresponds to the increasing, with decreasing coefficient M M , the capacity of the pump. The value (lines 3 and 5 in fig. 4 ) depends on the structure of the system, on the current value of speed coefficient and on the value of coefficients ki of mechanical and pressure losses in the elements of the system. fig. 4 ), can be achieved and determines the conditions under which the system works, it is independent of losses in the drive system and at the same time decides about these losses.
The field of hydrostatic drive system on the example of two studied systems
The working field of the constant pressure system (red color) is, in the zone of large values of the cylinder load coefficient M M , greater than the working range of the variable pressure system, in practice the latter (blue color) is enlarged by the upper zone of the p=cte field, because it is related to the transition of the p=var system into the work area as a p=cte system [5] . Fig. 5 shows also the thin dashed lines of the overall efficiency η of systems for the maximum use of the pump efficiency system, i.e. in a situation in which the QM intensity of the stream directed to the cylinder through the proportional directional control valve approaches the pump QP capacity. In this case, it is possible to achieve the maximum energy efficiency η of both systems equal to η = 0,746 at M M = 0,855 (FM = 25650N) and M ω = 0,939 (vM = 0,380m/s). The use of the flow intensity QP of the pump would be possible if the applied in the systems p=cte and p=var, the overflow valve SP ( fig. 1a and 1b) was ideal valve.
Energy efficiency of hydrostatic systems determined by simulation based on laboratory investigated coefficients ki of losses
Thanks to the variable pressure system p=var, energy savings are possible, especially at a lower load coefficient M M and higher cylinder speed coefficient M ω . In fig. 5 , one can notice an excellent increase of the energy overall efficiency of the variable pressure system in relation to the constant pressure system, especially in the range of average values of the load coefficient M M and the upper values of the cylinder speed coefficient M ω . When the cylinder's speed coefficient M ω is increased, the QM flow is increased to the cylinder at the same time, and the smaller flow Q0 flows through the SP (SPS) overflow valve into the tank. Therefore, the overall efficiency η of the system is growing. This is due to the fact that the structural volumetric efficiency ηstv (of throttle control unit) is increasing. For example, the overall efficiency η of the p=cte system, with the same coefficient M M = 0,500 (FM = 15000N) of the cylinder load and its speed coefficient equal to M ω =0,875 (vM = 0,350m/s), assumes the value η = 0,397. However, the overall efficiency η of the p=var system, with the same load coefficients and cylinder speed coefficient, is η = 0,611. The overall efficiency η of the p=cte system is then η = 0,158, and the overall efficiency of the system p=var -η = 0,413, which is around 2,6 times higher than the efficiency of the constant pressure system. In this zone, the medium load zone begins.
Conclusions
1. Losses and energy efficiency of motor or drive system should be presented as functions of physical quantities independent of losses. Such quantities are motor speed and its load changing in the field of work (0≤ < , 0≤ < ) [2, 3, 4 ].
The maximum values of the speed coefficient and the load coefficient
of the hydraulic motor, resulting from the maximum capabilities of the drive system and the losses occurring in it, determine the range of the hydraulic motor's working field [2, 3, 4 ]. 3. The tested structures (p=cte and p=var) of hydrostatic drives with throttling control of linear speed, fed with a constant capacity pump, can achieve, with maximum load FMmax ( =0,863) and simultaneous maximum speed vMmax ( =0,875) of this hydraulic motor, the same maximum overall efficiency ηmax equal ηmax=0,692 of the system. The variable pressure system (p=var) becomes then a constant pressure system (p=cte), so the operating conditions of both systems become the same and at the same time structural losses in the throttle control unit can be practically eliminated [5] . 4. The energy efficiency tests with speed series throttling control of the hydraulic motor (systems with throttling control valve) confirm that their energy efficiency can be much higher than the values given again and again in the literature of the subject. 5. An advantage of the simulation method for energy efficiency evaluation of drive systems is also a simulation description of the system work field determined by the course of the maximum speed coefficient and maximum load coefficient Istnieją możliwości zmniejszania strat energetycznych w elementach układu o sterowaniu proporcjonalnym (pompie, zespole sterowania dławieniowego i silniku hydraulicznym, szczególnie w silniku liniowym), a więc możliwości podwyższania sprawności energetycznej układu z rozdzielaczem dławiącym.
Układ hydrauliczny napędu i sterowania proporcjonalnego silnika hydraulicznego liniowego może być np. zasilany pompą o stałej wydajności współpracującą z zaworem przelewowym sterowanym ciśnieniem p2 na odpływie z rozdzielacza do odbiornika. Układ zmiennociśnieniowy p=var (rys. 1b) umożliwia obniżenie strat w pompie, zespole sterowania i silniku hydraulicznym liniowym [5] .
Rys. 1. Układ z rozdzielaczem proporcjonalnym zasilanym pompą o stałej wydajności [5, 6]:
a -z zastosowaniem zaworu przelewowego -struktura p=cte, b -z zastosowaniem zaworu przelewowego sterowanego ciśnieniem z przewodu dopływowego siłownika -struktura p=var
Badane struktury pracowały przy tych samych parametrach pracy silnika hydraulicznego liniowego, a więc jego obciążeniu FM i prędkości vM.
W układzie zmiennociśnieniowym p=var można poważnie obniżyć strukturalne straty ciśnieniowe i objętościowe w zespole sterowania dławieniowego, straty mechaniczne w siłowniku i pompie oraz straty objętościowe w pompie. Opis matematyczny strat i sprawności przedstawiony został w pracach [5, 6] .
Wykres Paszoty wzrostu mocy w silniku lub w układzie napędowym przeciwnego do kierunku przepływu mocy
Zygmunt Paszota sprowadza badania energetyczne pompy i silnika hydraulicznego jako niezależnych elementów każdego napędu hydrostatycznego jedynie do określenia współczynników ki strat ciśnieniowych, objętościowych i mechanicznych występujących w tych maszynach, współczynników określonych przy lepkości odniesienia νn=35mm 2 s -1 .
W silniku lub układzie napędowym, wielkość strumienia mocy rośnie, przez konieczności zrównoważenia mocy strat energetycznych, w kierunku przeciwnym do kierunku przepływu mocy. Straty energetyczne i sprawność energetyczna silnika lub układu napędowego powinny być przedstawiane jako funkcje wielkości fizycznych niezależnych od strat. Takimi wielkościami są prędkość i obciążenie silnika. Obraz strumienia mocy w silniku lub w układzie napędowym w literaturze jest nadal przedstawiany w formie tradycyjnego wykresu Sankey'a spadku mocy zgodnego z kierunkiem przepływu mocy [3, 4] .
Wykres Sankey'a (rys. 2), w odniesieniu do bilansu energetycznego układu napędowego, informuje o tym, że moc użyteczna (wyjściowa) Pu silnika (układu napędowego) wynika z różnicy mocy konsumowanej (wejściowej) Pc i mocy ∆P strat [3] : Rys. 2. Wykres Sankey'a spadku mocy w silniku lub układzie napędowym zgodnego z kierunkiem przepływu mocy [3, 4] Rys. 3. Wykres Paszoty wzrostu mocy w silniku lub układzie napędowym przeciwnego do kierunku przepływu mocy zastępujący wykres Sankey'a [3, 4] Wykres Paszoty (rys. 3) wzrostu mocy w silniku lub układzie napędowym przeciwnego do kierunku przepływu mocy umożliwia przedstawienie wpływu mocy użytecznej (wyjściowej) Pu, to znaczy wpływu prędkości i obciążenia wału lub tłoczyska silnika na moc ∆P strat w silniku bądź w układzie napędowym i w rezultacie na przyrost mocy strumienia w kierunku przeciwnym do kierunku przepływu mocy i na moc konsumowaną Pc. Wykres Paszoty zastępuje wykres Sankey'a (rys. 2) spadku mocy w silniku lub układzie napędowym zgodnego z kierunkiem przepływu mocy. prędkości i maksymalnego współczynnika obciążenia silnika oraz jednoczesne wypełnienie pola pracy siatką krzywych sprawności η=cte, co daje możliwość oceny sprawności η w każdym punkcie tego pola. 6. W metodzie symulacyjnego określania sprawności energetycznej hydrostatycznych układów napędowych charakterystyki pomp i silników hydraulicznych ograniczone są jedynie do określenia współczynników ki strat energetycznych w tych elementach.
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